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V diplomskem delu je obravnavana transportna naprava − motorni tirnični voziček, ki bo 
služil internemu transportu pločevine. Zasnovani transportni napravi smo numerično 
preračunali nosilno ogrodje, analitično pa določili premer gredi po kriterijih torzijskih in 
upogibnih obremenitev ter deformacij. Gnani zobnik smo preverili na bočno in korensko 
trdnost, izračunali obremenitve koles, izračunali Hertzov tlak med glavo tirnice in kolesom 
in vrednotili ležaje glede na statično nosilnost in imensko dobo trajanja. V diplomskem 
delu smo transportni napravi določili tudi ustrezno motorno gonilo. Izračunane vrednosti 
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The thesis discusses a transport device — a motorized rail trolley which will be utilized for 
the internal transport of sheet metal. The frame of the designed device has been 
numerically calculated, the diameter of the shaft has been analytically determined 
according to the criteria of torsion and bending loading as well as the deformations. The 
gear root and side tension in the driven gear and the load borne by the wheels has been 
checked.  The Hertz pressure between the rail head and the wheel have been calculated and 
the bearings have been assessed according to static safety and face lifetime.  In the thesis 
an appropriate engine for the transport device has been determined as well. The computed 
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Seznam uporabljenih simbolov 
Oznaka Enota Pomen 
   
a mm medosna razdalja gnane gredi in gredi 
elektromotornega gonila 
b1 / koeficient velikosti prereza 
b2  / koeficient hrapavosti površine 
bc mm polovica širine kontaktne cone 
bk mm širina kolesa 
bt  mm širina tirnice 
btk  mm koristna širina tirnice 
bz  mm širina zobnika 
B1 / koeficient vrtljajev kolesa 
B1max / maksimalna vrednost koeficienta vrtljajev kolesa 
B2 / koeficient življenjske dobe kolesa 
B2max / maksimalna vrednost koeficienta življenjske dobe 
kolesa 
C N dinamična nosilnost 
C0 N statična nosilnost 
d1 mm premer kinematskega kroga gnanega zobnika 
d2 mm premer kinematskega kroga gonilnega zobnika 
da mm premer temenskega kroga zobnika 
da1 mm premer temenskega kroga gnanega zobnika 
da2 mm premer temenskega kroga gonilnega zobnika 
df mm premer korenskega kroga zobnika 
df1 mm premer korenskega kroga gnanega zobnika 
df2 mm premer korenskega kroga gonilnega zobnika 
dg mm premer gredi 
dgf mm premer gredi za prenašanje upogibnega momenta 
dgt mm premer gredi za prenašanje torzijskega momenta 
dk mm premer kolesa  
e mm krak dolžine 
E MPa modul elastičnosti  
E
*
 MPa ekvivalentni modul elastičnosti kolesa in tirnice 
f mm poves 
fdop mm dopustni poves 
feks % faktor ekscentrične obremenitve 
feksp % faktor ekscentričnosti lastne mase vozička 
(namestitve pogona) 
fHβ μm odstopek bočnice zaradi netočnosti izdelave 
fshg μm odstopek bočnice zaradi deformacij 
fsun % faktor sunkov 
fy mm dejanski poves v smeri y  
fya mm poves v smeri y zaradi leve maksimalne sile na 
kolo 




fyc mm poves v smeri y zaradi obodne sile zobnika 
fz mm poves v smeri z zaradi radialne sile zobnika 
FaksA  N aksialna sila na ležaj A 
FaksB  N aksialna sila na ležaj B 
FAy  N reakcija v podpori A v smeri y 
FAz  N reakcija v podpori A v smeri z 
FBy  N reakcija v podpori B v smeri y 
FBz  N reakcija v podpori B v smeri z 
Fc  N sila za premik vozička 
Fkmax  N maksimalna sila na kolo 
Fkmin  N minimalna sila na kolo 
FkSs N srednja statična sila na kolo 
FkDs N srednja dinamična sila na kolo 
Fn N sila podlage 
Fnmax N maksimalna nosilnost kolesa 
Fnos N preliminarna nosilnost kolesa 
Fpo N sila upora pospeševanja vozička 
Fr N radialna sila na ležaj 
FrA N radialna sila na ležaj A 
FrB N radialna sila na ležaj B 
Fr2 N radialna sila na gnanem zobniku 
Fv N sila upora pri ustaljeni vožnji vozička 
Ft2 N obodna sila na gnanem zobniku 
Fy  N sila v smeri y 
Fz  N sila v smeri z 
Fβx  μm odstopek bočnice pred vtekavanjem 
Fβy  μm odstopek bočnice po vtekavanju 
g m s
-2
 težnostni pospešek 
G MPa strižni modul 
i / prestavno razmerje 
in / prestavno razmerje elektrogonila 
I mm
4
 vztrajnostni moment 
I(x) mm
4
 vztrajnostni moment na določeni koordinati x 
It mm
4
 polarni vztrajnostni moment 
Ita mm
4
 polarni vztrajnostni moment pri premeru gredi dga 
Itb mm
4
 polarni vztrajnostni moment pri premeru gredi dgb 
Jem kgm
2
 masni vztrajnostni moment elektromotorja 
Jo kgm
2
 masni vztrajnostni moment osi 
Jg kgm
2
 masni vztrajnostni moment gredi 
Jz kgm
2
 masni vztrajnostni moment zobnika 
Jk kgm
2
 masni vztrajnostni moment kolesa 
K1 / koeficient za izračun dinamičnega koeficienta 
K2 / koeficient za izračun dinamičnega koeficienta 
KA / koeficient obratovanja 
KFα / koeficient porazdelitve sile v profilni ravnini pri 
korenski nosilnosti 




KHα / koeficient porazdelitve sile v profilni ravnini pri 
bočnem tlaku 
KHβ / koeficient porazdelitve sile po širini zoba pri 
bočnem tlaku 
KV / dinamični koeficient 
l mm dolžina določenega dela gredi 
lg mm dolžina gredi 
li mm razdalja med prijemališči sil na kolo 
lj mm razdalja med sredinama ležajev 
lm mm razdalja od zobnika do ležaja 
ln mm razdalja od ležaja do kolesa 
lo mm razdalja med prijemališčem sile na kolo in sredino 
ležaja 
lz mm razdalja med sredino ležaja in sredino zobnika 
L10 vrt imenska doba trajanja ležaja v vrtljajih 
L10A vrt imenska doba trajanja ležaja A v vrtljajih 
L10B vrt imenska doba trajanja ležaja B v vrtljajih 
L10h vrt imenska doba trajanja ležaja v urah 
L10hA vrt imenska doba trajanja ležaja A v urah 
L10hB vrt imenska doba trajanja ležaja B v urah 
mb kg masa bremena malega vozička 
mbcel kg masa bremena vozička 
mv kg masa malega vozička 
mvcel kg masa vozička 
MB Nm moment okoli točke B 
Mf Nm skupni upogibni moment na mestu zobnika 
Mf(x) Nm upogibni moment na določeni koordinati x 
Mfy Nm upogibni moment okrog osi y na mestu zobnika 
Mfz1 Nm upogibni moment okrog osi z na mestu podpore A 
Mfz2 Nm upogibni moment okrog osi z na mestu zobnika 
Mt2 Nm navor gnane gredi 
Mtn Nm navor elektromotornega gonila 
Mtmax Nm maksimalen navor elektromotornega gonila 
Mtp,t Nm navor pospeševanja mas, ki se gibljejo translatorno 
Mtp,r Nm navor pospeševanja mas, ki rotirajo 
Mt,v Nm navor ustaljene vožnje 
nel min
-1
 vrtljaji elektrogonila 
nk min
-1
 vrtljaji kolesa 
o mm modul zobniškega para  
pH MPa Hertzov tlak  
pHdop MPa dopustni Hertzov tlak  
pkS MPa radialna statična obremenitev kolesa 
pkD MPa radialna dinamična obremenitev kolesa 
p / eksponent  
P N dinamična ekvivalentna obremenitev ležaja 
PA N dinamična ekvivalentna obremenitev ležaja A 
PB N dinamična ekvivalentna obremenitev ležaja B 
 
xxiv 
P0  N statična ekvivalentna obremenitev ležaja 
P0A  N statična ekvivalentna obremenitev ležaja A 
P0B  N statična ekvivalentna obremenitev ležaja B 
Pn W moč elektrogonila 
Pv W moč za ustaljeno vožnjo vozička 
Ppo W moč za pospeševanje vozička 
rt mm radij tirnice 
ra mm radij zareze na mestu ležaja 
rb mm radij zareze na mestu zobnika 
rtv mm vogelni radij tirnice 
Rp0,2 MPa meja tečenja  
s0 / statična varnost 
s0A / statična varnost ležaja A 
s0B / statična varnost ležaja B 
s0min / priporočena statična varnost 
sf / korenska varnost 
sH / bočna varnost 
sD / dinamična varnost 
tanαAa / prostorski nagib v podpori A  
tanαBa / prostorski nagib v podpori B  
tanαyAa / nagib v smeri y v podpori A zaradi leve maksimalne 
sile na kolo  
tanαyBa / nagib v smeri y v podpori B zaradi leve maksimalne 
sile na kolo  
tanαyAb / nagib v smeri y v podpori A zaradi desne maksimalne 
sile na kolo  
tanαyBb / nagib v smeri y v podpori B zaradi desne maksimalne 
sile na kolo  
tanαyAc / nagib v smeri y v podpori A zaradi obodne sile 
zobnika  
tanαyBc / nagib v smeri y v podpori B zaradi obodne sile 
zobnika  
tanαyA / skupni nagib v smeri y v podpori A  
tanαyB / skupni nagib v smeri y v podpori B  
tanαzA / nagib v smeri z v podpori A  
tanαzB / nagib v smeri z v podpori B  
tp s čas pospeševanja  
tz s čas zaviranja  
Ty,1 N prečna sila v smeri y v prvem delu gredi 
Ty,2 N prečna sila v smeri y v drugem delu gredi 
Ty,3 N prečna sila v smeri y v tretjem delu gredi 
Ty,4 N prečna sila v smeri y v četrtem delu gredi 
Tz,1 N prečna sila v smeri z v prvem delu gredi 
Tz,2 N prečna sila v smeri z v drugem delu gredi 
vv m s
-1
 hitrost vozička 
vz m s
-1
 obodna hitrost zobnika 
wv / specifični upor pri ustaljeni vožnji 
yβ μm vrednost vtekavanja 
 
xxv 
Y0 / faktor statične aksialne obremenitve 
Y1 / faktor dinamične aksialne obremenitve 
YNT / koeficient dobe trajanja 
YFa / koeficient oblike zoba 
YRrelT / relativni koeficient hrapavosti 
YSa / koeficient zareznega učinka 
YST / korekcijski faktor napetosti 
YX / koeficient velikosti prereza 
Yβ / koeficient poševnosti zoba 
Yε / korenski koeficient prekritja 
YδrelT / relativni koeficient občutljivosti na zareze 
z1 / število zob gonilnega zobnika 





 koeficient elastičnosti materiala 
ZH / koeficient oblike zobnega boka 
ZL  / koeficient maziva 
ZNT / koeficient dobe trajanja 
ZR / koeficient hrapavosti 
ZV / koeficient hitrosti 
ZW / koeficient para materialov 
ZX / koeficient velikosti 
Zβ / koeficient poševnosti zoba 
Zε / bočni koeficient prekritja 
   
αdop ° dopustni nagib 
αn ° vpadni kot 
αkf / koeficient oblike zareze za upogibno obremenitev 
αkt / koeficient oblike zareze za torzijsko obremenitev 
α0 / faktor načina obremenitve 
β / faktor rotirajočih mas 
βkf / koeficient zareznega učinka pri upogibu 
βkt / koeficient zareznega učinka pri torziji 
εa / stopnja prekritja 
ζk / koeficient občutljivosti materiala na zareze 
η / mehanski izkoristek 
ηL / mehanski izkoristek ležajev 
ηZ / mehanski izkoristek zobniške dvojice 
μ / koeficient trenja 
ϭfdop MPa dopustna upogibna napetost 
ϭfk MPa upogibna napetost v korenu zoba 
ϭfkdop MPa dopustna upogibna napetost v korenu zoba 
ϭflim MPa korenska trajna dinamična trdnost 
ϭfmax MPa upogibna napetost v kritičnih prerezih gredi 
ϭH MPa tlačna napetost na boku zoba 
ϭHdop MPa dopustna tlačna napetost na boku zoba 
ϭHlim MPa bočna trajna dinamična trdnost 
ϭm MPa natezna trdnost  









 MPa upogibna trajna dinamična trdnost za izmenično 
obremenitev 
ϭp MPa primerjalna napetost  
τtdop MPa torzijska dopustna napetost 
τtmax MPa torzijska napetost v kritičnih prerezih gredi 
τDt
R=0
 MPa torzijska trajna dinamična trdnost za utripno 
obremenitev 
φ rad zasuk 
φdop rad dopustni zasuk 
χ / faktor razpona 
ψ / faktor razmerja sil 







1.1. Ozadje problema 
V proizvodnji ima velik pomen transport obdelovancev, ki jih premikamo z različnimi 
transportnimi napravami glede na vrsto in maso tovora ter druge pogoje. V diplomskem 
delu bomo zasnovali in konstruirali tirnični motorni voziček z nosilnostjo 50 ton, ki bo 
služil transportu pločevine po proizvodni hali med različnimi delovnimi procesi (razrez, 




Namen diplomskega dela je skonstruirati obravnavani tirnični elektromotorni voziček. V 
delu so zastavljeni sledeči cilji: zasnova vozička, dimenzioniranje koles, dimenzioniranje 













2. Teoretične osnove in pregled literature 
2.1. Transport 
V širšem se transport deli na notranji (interni) in zunanji transport, pri čemer obsega 
notranji transport vsa dela v podjetju, ki se nanašajo na transport znotraj podjetja, in vse 
pretovorno upravljanje s surovinami, materialom, polizdelki in izdelki, odpadki ter 
premeščanjem ljudi. Poleg tega zajema notranji transport tudi gibanje delavcev, 
transportnih strojev, opreme itd. 
 
O zunanjem transportu govorimo, ko se transport odvija zunaj organizacije. Medtem ko se 
v zunanji transport transportna sredstva notranjega transporta le redko vključujejo, so 
transportna sredstva za zunanji transport dostikrat del notranjega transporta. 
Razlika med notranjim in zunanjim transportom je definirana s tem, da se prvi odvija v 
(prostorskem) okviru gospodarske organizacije, drugi pa zunaj njenih (prostorskih) okvirov 
[1]. 
 
Notranji transport se prišteva k podpornim proizvodnim procesom in je tesno povezan z 
vsemi vejami snovne proizvodnje. Transport je pomemben člen pri pripravi posameznih 
faz delovnih procesov, saj jih med seboj povezuje in odpravlja gotove izdelke. Pomemben 
je pri pretoku materiala od začetne do končne faze obdelave−izdelave [2], zaradi predmeta 
svojega dela, tj. premeščanje ljudi in stvari v geografskem prostoru, pa je transport 
gospodarska dejavnost. Omenjeno premeščanje poteka po različnih transportnih poteh s 




2.2. Transportne naprave  
Uporaba transportnih naprav sega že v davno preteklost, saj si je že pračlovek skušal 
olajšati življenje in je za dvigovanje večjega bremena z relativno majhno silo uporabljal 
leseni drog oz. vzvod. Kot transportne naprave se označuje stroje, ki dvigajo, prestavljajo, 
prenašajo in transportirajo tako kosovni kot tudi sipki material. Če želimo ekonomičen 
transport materiala, moramo izbrati takšno transportno napravo, ki bo ustrezna glede na 
obliko, nosilnost in velikost, poleg tega pa bo ustrezala tudi krajevnim okoliščinam. 
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Enostavnost in zanesljivost naprav sta na prvem mestu, prav tako pa morajo biti vsi deli 
naprav dostopni in zamenljivi, da pri okvari ne bi prišlo do večjega zastoja pri delu, s tem 
pa tudi do zastoja v produkciji [3]. 
Transportne naprave delimo glede na: 
 način delovanja na: 
 zvezno delujoče, kot na primer elevatorji, transportni trakovi, tekoče 
stopnice ipd.; 
 ciklično delujoče, tj. s prekinitvami delujoče transportne naprave, kot na 
primer dvigala oz. žerjavi. Delovnemu času dvigovanja ali voženje, ki traja 
običajno le do nekaj minut, slede daljše ali krajše dobe mirovanja; 
 smer premikanja bremena na: 
 transportne naprave z enosmernim gibanjem bremen, kot so tekoči trakovi, 
osebna in tovorna dvigala, izvozne naprave v rudnikih ipd.; 
 transportne naprave s sestavljenim, tj. večsmernim gibanjem bremena, kot 
so žerjavi, bagri itd., kjer breme najprej dvignemo in nato prenesemo na 
zaželeno mesto, ki pa se neprestano menjuje. Izvršitev prenosa poteka s 
premikanjem ali vrtenjem transportne naprave ali njenih delov, lahko pa 
tudi s kombiniranim gibanjem. 
Posebna skupina transportnih naprav so tudi transportne naprave za talni transport, ki 
se naprej delijo na: 
 transportne naprave na tirnicah, ki jih v delavnicah zelo redko uporabljamo. 
Pogosto so to običajni železniški vagoni, ki pripeljejo oz. odpeljejo material 
s tovarniške železniške postaje. Njihova uporaba je ekonomična zgolj za 
težke in obsežne kose ter za transportiranje velikih količin materiala na 
daljše razdalje. Slabost transportnih naprav na tirnicah je z lego tirnic 
vnaprej predpisana transportna pot; 
 transportne naprave brez tirnic, ki so primerne za delo med posameznimi 
stroji, in sicer v primeru, da je na razpolago veliko prostora in široke poti ter 
v primeru, da je zgradba pritlična. Tovrstne naprave se dobro obnesejo kot 
povezava med posameznimi delavnicami ali oddelki [3], [4].  
 
Vključitev transportnih sredstev v proizvodne procese je bistvenega pomena za razvoj in 
pospeševanje produktivnosti, saj transportna sredstva:  
 dvigajo produktivnost, 
 razbremenijo človeka težkega dela, 
 pospešujejo pretok materiala in 
 omogočajo sprostitev in prihranek prostora [2]. 
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2.3. Vrste pogonov transportnih naprav 
Pogon transportnih naprav je lahko ročni ali motorni. Ročni pogon je danes prisoten pri 
dvigalih in ročnih vozičkih. Pri dvigalih se redko uporabljajo, izjemoma pri majhnih 
bremenih in majhni višini dviganja.  
 
Motorni pogon uporabljamo pri vitlih in žerjavih, prav tako pa tudi pri transportu na večje 
razdalje in pri prenosu velike količine blaga. Motorne pogone delimo na: 
 hidravlični pogon, ki ga uporabljamo za dviganje težkih bremen in za majhne 
višine do 1,5 m. Z uvedbo električnega pogona so hidravlična dvigala z batom 
izgubila svoj pomen, saj dovodne cevi za hidravliko ovirajo prenašanje te naprave; 
 pnevmatični pogon, ki se zaradi velikih izgub pri proizvajanju in prenosu energije 
uporablja le tam, kjer je na razpolago stisnjen zrak (rudniki, gradnja tunela), in pa v 
prostorih, kjer obstaja nevarnost eksplozije; 
 transmisijski pogon, ki se uporablja zgolj tam, kjer že obstaja transmisija, ki jo 
uporabljamo v druge namene (večje delavnice, mlini ipd.); 
 parni pogon, ki ga uporabljamo pri napravah, ki potrebujejo paro in kotlovske 
naprave tudi v druge namene (ladijski in bagrski vitli), oz. tam, kjer ni električnega 
toka; 
 pogon z motorji z notranjim izgorevanjem se uporablja tam, kjer električnega toka 
nimamo na voljo. V glavnem pa pogoni z motorji z notranjim izgorevanjem 
uspešno nadomeščajo parni pogon; 
 električni pogon je po razširjenosti na prvem mestu, saj je po grobi oceni že 85 % 
transportnih naprav na električni pogon. Elektromotor najbolj ustreza vsem 
zahtevam za pogon transportnih naprav, zlasti žerjavom, saj je takoj pripravljen na 
obratovanje, ima miren tek in sorazmerno majhno lastno težo, poleg tega pa ne 
zahteva posebne nege in ima močan zagonski moment ter ga za kratek čas lahko 
znatno obremenimo [3]. 
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3. Metodologija raziskave 
3.1. Zasnova vozička 
Na Sliki 3.1 vidimo stranski pogled zasnovanega tirničnega vozička. Tirnični voziček z 
nosilnostjo 50 ton je sestavljen iz dveh manjših vozičkov z nosilnostjo 30 ton, s čimer je 
zajeta možnost neenakomerne razporeditve tovora. Vidimo lahko, da voziček sestavlja 
osem koles, pritrjenih na tri osi in eno gred, ki so na obeh koncih vležajene. Možnost 
nenaleganje vseh koles zaradi neravnosti tirnic zmanjšamo s tem, da manjša vozička med 
seboj povežemo z dvema členkasto vpetima drogovoma. Razdalja med dvema kolesoma na 
isti gredi ali osi je definirana z že vgrajenimi tirnicami. Dimenzije motornega vozička so: 






Slika 3.1: Stranski pogled zasnove tirničnega motornega vozička. 
 
Na Sliki 3.2 je prikazan tirnični voziček s spodnje strani, kjer vidimo elektromotorno 





Slika 3.2: Spodnja stran motornega vozička s prikazom elektromotornega gonila. 
 
 
3.2. Numerični preračun ogrodja 
Analitično bi težko natančno izračunali napetosti in povese v ogrodju tirničnega vozička,  
zato se v nadaljevanju poslužujemo metode končnih elementov. Za voziček, ki je zvarjenec 
iz jeklenih profilov IPE300 z vzporednima pasnicama jeklenih vroče valjanih profilov 
C300 in vmesnih ojačitev iz jeklene pločevine S355 debeline 20 mm, izvedemo trdnostno 
analizo za dva pogoja, in sicer pri celotni obremenitvi malega vozička, ki je prikazana na 
Sliki 3.3, in ekscentrični obremenitvi, kjer predvidimo 30 % ekscentričnost tovora, ki je 






Slika 3.3: Mreža končnih elementov in prikaz obremenitve pri celotni obremenitvi konstrukcije 









Na Sliki 3.5 vidimo modele podpor, prikazane s puščicami modre barve. Stična površina 
modelov podpor z ogrodjem dimenzijsko ustreza ohišjem ležajev koles. Predpostavimo, da 
imajo vse podpore omogočene zasuke, in: 
 da je podpora A nepomična v smereh x in y ter pomična v z-smeri, 
 da je podpora B nepomična v smereh z in y ter pomična v x-smeri, 
 da je podpora C nepomična v smeri y ter pomična v x-smeri in z-smeri, 




Slika 3.5: Podpore vozička. 
 
 
3.3. Izbor standardnih koles 
Enačbe in koeficienti za preračun koles so povzeti iz spletnega kataloga koles Baurer [6]. 
V nadaljevanju bomo izračunali preliminarno nosilnost, radialne statične in radialne 
dinamične obremenitve ter izvedli kontrolo tlačne napetosti v tirnici, nato pa vrednosti 
primerjali z dopustnimi. 
 
 
 Breme na kolo 3.3.1.
Breme na kolo smo izračunali za obremenitev malega vozička s štirimi kolesi. Mali 
voziček je obremenjen z maso bremena mb = 30 ton, upoštevamo pa tudi njegovo lastno 
maso mv = 3 tone. Pri izračunu obremenitve na kolo upoštevamo, da naš primer ni idealen, 
zato predvidimo dodaten faktor ekscentrične obremenitve feks z utežjo 30 %, faktor sunkov 
fsun z utežjo 25 % in faktor ekscentričnosti lastne mase vozička (namestitve pogona) feksp. z 








∙ 𝑓𝑒𝑘𝑠 ∙ 𝑓𝑠𝑢𝑛 +
𝑚𝑣 ∙ 𝑔
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∙ 𝑓𝑒𝑘𝑠𝑝 (3.1) 
 




∙ 𝑓𝑒𝑘𝑠𝑝 (3.2) 
 
 
 Preliminarna določitev koles 3.3.2.
Maksimalna nosilnost kolesa Fnmax, odčitana iz kataloga standardnih koles [6], je nosilnost, 
ki jo kolo prenese brez trajnih deformacij pod pogojem, da je celotna površina kolesa v 
stiku s podlago. V našem primeru do celotnega stika ne pride zaradi zračnosti med 
prirobnico kolesa in tirnico, previsnim poljem od konca kolesa do tirnice in zaradi 
vogelnega radija tirnice rtv, zato bomo v nadaljevanju izračunali preliminarno 
nosilnost  kolesa. Dimenzije kolesa in tirnice tip S49 odčitamo iz kataloga [6], prikazane 
























 maksimalna nosilnost kolesa Fnmax  = 303,1 kN, 
 širina kolesa bk = 100 mm, 
 vogelni radij tirnice rtv = 13 mm, 
 širina tirnice bt = 67 mm.               







kjer je btk koristna širina tirnice, ki jo izračunamo po enačbi (3.4). 







 Obremenitev koles 3.3.3.
V nadaljevanju so podane enačbe za izračun radialne statične in dinamične obremenitve 
koles. Napetosti zaradi bočnih udarcev ni potrebno izračunati, saj je potovalna hitrost 
vozička manjša od 0,7 m/s [7].  
3.3.3.1. Radialna statična obremenitev koles 
Radialno statično obremenitev kolesa pkS izračunamo po enačbi (3.5): 
𝑝𝑘𝑆 = 
𝐹𝑘𝑆𝑠





 srednja statična sila na kolo FkSs,  
 maksimalna vrednost  koeficienta vrtljajev kolesa B1max = 1,2, 
 maksimalna vrednost koeficienta življenjske dobe kolesa B2max = 1,15, 
 premer kolesa dk = 600 mm. 
Srednjo statično silo na kolo izračunamo po enačbi (3.6). 
𝐹𝑘𝑆𝑠 = 








3.3.3.2. Radialna dinamična obremenitev koles 
Radialno dinamično obremenitev kolesa pkD izračunamo po enačbi (3.7): 
𝑝𝑘𝐷 = 
𝐹𝑘𝐷𝑠





 srednja dinamična sila na kolo FkDs in je enaka srednji statični sili na kolo FkSs, saj 
so kolesa enako obremenjena v mirovanju in med transportom, 
 koeficient vrtljajev kolesa B1, ki ga odčitamo iz Preglednice 3.1 [6] glede na vrtljaje 
kolesa nk, ki jih izračunamo po enačbi (3.8); vrednost koeficienta B1 = 1,09, 
 koeficient življenjske dobe kolesa B2, ki ga odčitamo iz Preglednice 3.2 [6] za 
običajno obremenitev s srednje težkimi tovori ter pogosto obremenitev z 
maksimalnimi tovori in življenjsko dobo 50000 obratovalnih ur; vrednost 




























5,0 1,17 22,0 1,06 63 0,91 
5,6 1,16 22,4 1,04 71 0,98 
6,3 1,15 25,0 1,03 80 0,87 
8,0 1,14 28,0 1,02 90 0,84 
10,0 1,13 31,5 1,00 100 0,82 
11,2 1,12 35,5 0,99 112 0,79 
12,5 1,11 40,0 0,97 125 0,77 
14,0 1,10 45,0 0,96 160 0,72 
16,0 1,09 50,0 0,94 200 0,66 




Preglednica 3.2: Koeficient življenjske dobe kolesa B2 glede na pogostost maksimalne obremenitve 
kolesa [6]. 
Uporaba 
Življenjska doba [ure] 
400 800 1600 3200 6300 12000 25000 50000 
Mehanizem je zelo redko 
maksimalno obremenjen, običajno 
je obremenjen z zelo lahkimi 
tovori. 
1,12 1,12 1,12 1,12 1,12 1,00 0,90 0,80 
Mehanizem je redko maksimalno 
obremenjen, običajno je 
obremenjen z lažjimi tovori. 
1,12 1,12 1,12 1,12 1,00 0,90 0,80 0,80 
Mehanizem je pogosto podrejen  
maksimalnim obremenitvam, 
običajno je obremenjen s srednje 
težkimi tovori. 
1,12 1,12 1,12 1,00 0,90 0,80 0,80 0,80 
Mehanizem je pogosto oz. 
konstantno podrejen  
maksimalnim obremenitvam. 
1,12 1,12 1,00 0,90 0,80 0,80 0,80 0,80 
 
 
3.3.3.3. Izbira materiala koles 
Iz Preglednice 3.3 [6] odčitamo primerno natezno trdnost jekla koles glede na maksimalne 
radialne obremenitve koles. 
 














 Kontrola tlačnih napetosti v tirnici 3.3.4.
Maksimalen Hertzov tlak med kolesom in tirnico izračunamo po enačbi (3.9). Izračunana 
vrednost ne sme presegati dopustne tlačne napetosti tirnice, ki jo odčitamo iz Slike 3.9 [9]. 
Dopustna tlačna napetost tirnice je odvisna od njene trdote, katero odčitamo iz pravilnika o 
zgornjem ustroju železniških prog [8], znaša pa 250 HB.  
𝑝𝐻 = 
2 ∙ 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥





Kjer je bc polovica širine kontaktne cone, ki je posledica deformacije kolesa in tirnice, do 
katere pride zaradi obremenitve kolesa. Izračunamo jo po enačbi (3.10), vidimo pa jo na 
Sliki 3.8 [10]. 
𝑏𝑐 = 
√
4 ∙ 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙
𝑑𝑘
2








odčitamo iz spletnega 








Slika 3.9: Dopustna tlačna napetost v odvisnosti od trdote tirnice [9]. 
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3.4. Dimenzioniranje elektromotornega gonila 
Dimenzioniranje elektromotornega gonila smo opravili po delu Jožeta Serdarja [11]. Za 
premik vozička mora elektromotorno gonilo premagati tri navore, in sicer navor ustaljene 
vožnje, navor pospeševanja mas, ki se gibljejo translatorno, in navor pospeševanja mas, ki 
rotirajo. Pri določevanju moči elektromotornega gonila določimo potrebno moč za 
ustaljeno vožnjo in moč, potrebno za pospeševanje iz mirovanja do ustaljene hitrosti 
vozička. Glede na izračunane vrednosti izberemo elektromotorno gonilo iz spletnega 
kataloga Lenze [12].  
 
 
 Moč za ustaljeno vožnjo 3.4.1.
Moč za ustaljeno vožnjo vozička Pv izračunamo po enačbi (3.11), kjer je Fv sila upora pri 







Zaradi deformacije tirnice, prikazane na Sliki 3.10, ki je posledica obremenitve, pride pri 
kotaljenju do kotalnega upora. Za premik vozička je potrebna sila Fc, ki je po velikosti 
enaka, po usmerjenosti pa nasprotna sili upora pri ustaljeni vožnji vozička Fv, ki jo 




Slika 3.10: Shematski prikaz vožnje togega kolesa po tirnici [11]. 
𝐹𝑣 =













 μ koeficient trenja, za sodčkaste ležaje v vrednosti μ  = 0,015, 
 dg premer gredi, upoštevan v poglavju 4.6.4.1, 
 faktor χ je za naprave z razponom, manjšim od 10 metrov, podan v vrednosti χ  = 1, 
 krak dolžine e je na podlagi izkušenj podan za tirnična vozila v vrednosti 0,5 mm, 
zaradi doseganja konzervativnosti izračuna vzamemo povečano vrednost 1 mm. 
 
Mehanski izkoristek η, ki je definiran kot zmnožek izkoristkov posameznih prenosnih 
mehanizmov, to so izkoristki na osmih ležajih ηL, in izkoristek zobniške dvojice ηz 
izračunamo po enačbi (3.13). Izkoristek ležaja predpostavimo v vrednosti ηL = 0,99, 
izkoristek zobniške dvojice pa v vrednosti ηz = 0,97. 
𝜂 = 𝜂𝐿
8 ∙ 𝜂𝑧 (3.13) 
 
 
 Moč za pospeševanje 3.4.2.
Pri pospeševanju mora elektromotor dodatno premagovati tudi navor pospeševanja mas, ki 
se gibljejo translatorno, in mas, ki rotirajo in je hitrost njihove rotacije odvisna od hitrosti 
gibanja vozička. Moč za pospeševanje vozička Ppo izračunamo po enačbi (3.14), kjer bomo 
odpor mas, ki rotirajo, upoštevali s faktorjem β v vrednosti 20 %. Pomembno vlogo pri 
moči za pospeševanje ima tudi čas, v katerem voziček pospeši iz mirovanja do hitrosti 
ustaljene vožnje tp. 
 













kjer je tp minimalen čas pospeševanja, ki ga povzamemo iz tabele [7] v vrednosti tp = 6 s. 
Pomembno je tudi, da pospeševanje ne traja predolgo, saj bi se tedaj pogonski 





 Navori elektromotornega gonila  3.4.3.
Maksimalen navor izračunamo kot vsoto spodaj naštetih navorov: 
 navor ustaljene vožnje Mt,v, ki je enak nazivnemu navoru elektrogonila Mt,n v 
vrednosti Mt,v, 
 navor pospeševanja mas, ki se gibljejo translatorno Mt,pt, 
 navor pospeševanja mas, ki rotirajo Mt,pr. 
Navor pospeševanja mas, ki se gibljejo translatorno Mt,pt, izračunamo po enačbi (3.15): 
𝑀𝑡𝑝,𝑡 = 𝑀𝑡,𝑣 ∙ 𝜓 (3.15) 
 
pri čemer faktor ψ izračunamo po enačbi (3.16), ki prikazuje razmerje med silo upora pri 







Silo upora pospeševanja vozička Fpo izračunamo po enačbi (3.17). 
𝐹𝑝𝑜 =





Navor pospeševanja mas, ki rotirajo, izračunamo po enačbi (3.18). 
𝑀𝑡𝑝,𝑟 = (𝐽𝑒𝑚 + 𝐽𝑧) ∙
𝑛𝑒𝑙 ∙ 2 ∙ 𝜋
𝑡𝑝
+ (𝐽𝑔 + 8 ∙ 𝐽𝑘 + 3 ∙ 𝐽𝑜) ∙





Pri izračunu navora pospeševanja mas pri rotaciji upoštevamo vse masne vztrajnostne 
momente teles, ki rotirajo:  
 masni vztrajnostni moment elektromotorja Jem, podan v spletnem katalogu Lenze 
[12], vrednosti 0,994 kgm
2
,  
 masni vztrajnostni moment osi Jo, ki ga odčitamo v 3D-modelirniku Creo4. 
Vrednost masnega vztrajnostnega momenta Jo = 0,43 kgm
2
, 
 masni vztrajnostni moment gredi Jg, ki ga odčitamo v 3D-modelirniku Creo4. 
Vrednost masnega vztrajnostnega momenta Jg = 0,45 kgm
2
, 
 masni vztrajnostni moment gonilnega zobnika Jz, ki ga odčitamo v 3D-modelirniku 
Creo4. Vrednost masnega vztrajnostnega momenta Jz = 0,072 kgm
2
, 
 masni vztrajnostni moment osmih koles Jk, ki ga odčitamo v 3D-modelirniku 






Maksimalen navor izračunamo po enačbi (3.19). 
𝑀𝑡𝑚𝑎𝑥 = 𝑀𝑡,𝑣 +𝑀𝑡,𝑝𝑡 +𝑀𝑡,𝑝𝑟 (3.19) 
 
 
 Zaviranje vozička 3.4.4.
Glede zaviranja vozička bomo upoštevali priporočilo za žerjave, kjer je govora o tem, da 
žerjavi s hitrostjo, ki je manjša od 1 m/s, v večini nimajo zavor, saj so upori vožnje 
zadostni za ustavljanje pri tako majhnih hitrostih. Po enačbi (3.20) bomo izračunali čas 
ustavljanja vozička tz, kjer je wv specifični upor pri ustaljeni vožnji in ga odčitamo iz tabele 
[11] glede na premer gredi in premer kolesa. Vrednost koeficienta wv = 0,0282. 
𝑡𝑧 =
2 ∙ 𝑣𝑣





3.5. Izbira zobniške dvojice 
 Dimenzije zobniške dvojice 3.5.1.
Dimenzije zobnika smo določili po literaturi [14]. Da se izognemo ubiranju istih parov 
zob, ima gonilni zobnik liho število zob z1 = 36,  gnani zobnik pa sodo z2 = 35. Za modul 
zobniškega para izberemo o = 6 mm. 
Gnani zobnik je izdelan z gredjo, kjer je premer kinematskega kroga d2 definiran z enačbo 
(3.21), ki je odvisen od premera gredi dg, upoštevan v poglavju 4.6.4.1. 
𝑑2 = 𝑑𝑔 ∙ 1,2 (3.21) 
 
Premer kinematskega kroga d1 gonilnega zobnika izračunamo po enačbi (3.22). 
𝑑1 = 𝑜 ∙ 𝑧1 (3.22) 
 
Premer temenskega kroga da izračunamo po enačbi (3.23). 





Premer korenskega kroga zobnika df izračunamo po enačbi (3.24). 
𝑑𝑓 = 𝑑1,2 − 2,5 ∙ 𝑜 (3.24) 
 
Širino zobnika bz izračunamo po enačbi (3.25). 
𝑏𝑧 = 15 ∙ 𝑜 (3.25) 















 Sile na zobnik 3.5.2.
Sila na zob zobnika deluje v smeri normale na bok zoba. Osredotočili se bomo na gnani 
zobnik in jo razstavili na: 
 obodno silo gnanega zobnika Ft2, ki deluje na zob gnanega zobnika v smeri vrtenja 
gnanega zobnika in je enako velika ter nasprotno usmerjena na zobu gonilnega 
zobnika,  
 radialno silo gnanega zobnika Fr2. Radialni sili gnanega in gonilnega zobnika sta 
usmerjeni proti središču zobnika.  
Ker se elektromotorno gonilo vrti v obe smeri, odvisno od smeri vožnje, se nam spreminja 
usmerjenost obodne sile na zobnik − upoštevali jo bomo tako, da bo za računani nosilec 
najmanj ugodno. 







kjer je Mt2 vrtilni moment na gnani gredi in ga izračunamo po enačbi (3.29). 





Radialno silo Fr2 na gnanem zobniku izračunamo po enačbi (3.30): 
𝐹𝑟2 = 𝐹𝑡2 ∙ tan(𝛼𝑛) (3.30) 
 
kjer je αn vpadni kot in je standardiziran pri zobnikih brez profilnega premika ter znaša 
20 °. Velikost obodne in radialne sile je enaka na gnanem in gonilnem zobniku. 
 
 
 Vrednotenje valjastih zobnikov 3.5.3.
Da v življenjski dobi zobnika ne pride do kritičnih poškodb, moramo zobnike pravilno 
oblikovati. Poznamo dve vrsti kritičnih poškodb, in sicer lom zaradi utrujanja materiala, ki 
ga vidimo na Sliki 3.11 [14] in ga bomo kontrolirali z upogibno napetostjo v korenu zoba, 
ter poškodbe bokov, prikazane na Sliki 3.12 [14], ki nastanejo zaradi jamičenja, abrazivne 












3.5.3.1. Material zobnikov 
Gnani zobnik je izdelan skupaj z gredjo, kar pomeni, da je izdelan iz istega materiala kot 
gred, tj. 34CrMo. Zobnik je toplotno obdelan, in sicer indukcijsko kaljen. Glede na 
material in toplotno obdelavo iz tabele [14] odčitamo korensko trajno dinamično trdnost 
pri izmenični obremenitvi vrednosti σflim = 301 MPa in bočno trajno dinamično trdnost 
vrednosti σHlim = 1070 MPa. 
 
 
3.5.3.2. Nosilnost korena zoba 
Pogoj, da ne pride do loma zoba, je, da upogibna napetost v korenu zoba ne presega 
dopustne napetosti. Dopustna napetost je povzeta na osnovi Wohlerjevih krivulj, ki si 
pridobljene na podlagi preizkušanja zobnikov. Upogibno napetost v korenu zoba 




∙ 𝑌𝐹𝑎 ∙ 𝑌𝑆𝑎 ∙ 𝑌 ∙ 𝑌𝛽 ∙ (𝐾𝐹𝛼 ∙ 𝐾𝐹𝛽 ∙ 𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉) 
(3.31) 
 
Dopustno napetost v korenu zoba izračunamo po enačbi (3.32). 
𝜎𝑓𝑘𝑑𝑜𝑝 =





kjer je ϭflim korenska trajna dinamična trdnost in znaša 301 MPa. 
 
 
3.5.3.3. Bočni tlak med zobnikoma  
Jamičenje bokov zobnikov je posledica kontaktne obremenitve, ki jo popišemo s Hertzovo 
enačbo in nastane pri dovolj veliki obremenitvi ter pri določenem številu ciklov. Privede 
lahko do nefunkcionalnosti ozobja. Do tega ne pride, če je bočni oz. Hertzov tlak, ki ga 
izračunamo po enačbi (3.33), manjši od odpustnega. Dopustna napetost je povzeta na 
osnovi Wohlerjevih krivulj bočne trdnosti. Preračun bočnega tlaka je standardiziran po 
DIN 3990 in ISO 6336. 






∙ (𝐾𝐻𝛼 ∙ 𝐾𝐻𝛽 ∙ 𝐾𝐴 ∙ 𝐾𝑉) 
(3.33) 
 
Dopustno napetost na boku zoba izračunamo po enačbi (3.34). 
𝜎𝐻𝑑𝑜𝑝 =




kjer je ϭHlim bočna trajna dinamična trdnost in znaša 1070 MPa. 
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3.6. Dimenzioniranje gredi 
 Statika gredi 3.6.1.
Gred obravnavamo kot nosilec na dveh podporah, to sta ležaj A in ležaj B. Ker sile ne 
delujejo v isti ravnini, obravnavamo nosilec v dveh ravninah, tj. x-y in x-z. V ravnini x-y 
deluje obodna sile Ft2, ki je posledica prenašanja vrtilnega momenta, in maksimalna sila na 
kolo Fkmax; v podporah pa dobimo reakciji  FAy in FBy, ki sta prikazani na Sliki 3.13. V 
ravnini x-z deluje radialna sila Fr2, v podporah pa dobimo reakciji  FAz in FBz, prikazani na 
Sliki 3.14. Glede na reakcije v podporah in sile v posameznih smereh ter vzvojnega 
momenta izrišemo NTM-diagrama, ki nam prikazujeta spreminjanje notranjih veličin 
(notranje osne sile, notranje prečne sile in notranjega momenta) vzdolž gredi, v ravnini x-y 
in ravnini x-z. 
 
Vhodni podatki: 
 dolžina gredi lg = 1660 mm, 
 razdalja med prijemališči sil na kolo li = 1530 mm, 
 razdalja med sredinama ležajev lj = 1162 mm, 
 razdalja med prijemališčem sile na kolo in sredino ležaja lo = 184 mm, 
 razdalja med sredino ležaja in sredino zobnika lz = 200 mm. 
 
 









 Reakcije v podporah: 
 







Enačbo (3.35) razširimo in izpostavimo reakcijo FAy. 
𝐹𝐴𝑦 =












Enačbo (3.37) razširimo in izpostavimo reakcijo FBy. 
𝐹𝐵𝑦 = 𝐹𝑡2 + 2 ∙ 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 − 𝐹𝐴𝑦 (3.38) 
 
 Notranje veličine: 
 
Za izračun notranjih veličin gred prerežemo na štirih mestih, kot je prikazano na 
Sliki  3.13. V nosilcu se v ravnini x-y pojavijo prečna sila, notranji upogibni moment in 
vrtilni moment Mt2. 
 
Prečna sila: 
V prvem delu gredi (na prevesnem polju od prijemališča maksimalne sile na kolo in ležaja 
A) prečno silo izračunamo po enačbi (3.39). 
𝑇𝑦,1 = 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 (3.39) 
 
V drugem delu gredi (med ležajem A in zobnikom) prečno silo izračunamo po enačbi 
(3.40). 





V tretjem delu gredi (med zobnikom in ležajem B) prečno silo izračunamo po enačbi 
(3.41). 
𝑇𝑦,3 = 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥−𝐹𝐴𝑦 + 𝐹𝑡2 (3.41) 
 
V četrtem delu gredi (na prevesnem polju od ležaja B do prijemališča maksimalne sile na 
kolo) prečno silo izračunamo po enačbi (3.42). 
𝑇𝑦,4 = 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥−𝐹𝐴𝑦 + 𝐹𝑡2−𝐹𝐵𝑦 (3.42) 
 
Upogibni moment: 
Na mestu ležaja A upogibni moment izračunamo po enačbi (3.43). 
𝑀𝑓𝑧1 = 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑙𝑜 (3.43) 
Upogibni moment je enak na mestu ležaja B. 
 
Na mestu zobnika upogibni moment izračunamo po enačbi (3.44). 
𝑀𝑓𝑧2 = 𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙ (𝑙𝑜 + 𝑙𝑧)−𝐹𝐴𝑦 ∙ 𝑙𝑧 (3.44) 
 
 








 Reakcije v podporah: 
 







Razširimo in izpostavimo reakcijo FAy, da dobimo enačbo (3.46). 
𝐹𝐴𝑧 =











Razširimo in izpostavimo reakcijo FBy, da dobimo enačbo (3.48). 
𝐹𝐵𝑧 = 𝐹𝑟2 − 𝐹𝐴𝑧 (3.48) 
 
 Notranje veličine: 
Za izračun notranjih veličin gred prerežemo na dveh mestih, kot je prikazano na 
Sliki  3.14. V nosilcu se v ravnini x-z pojavijo prečna sila, notranji upogibni moment in 
vrtilni moment Mt2, ki je enak kot v ravnini x-y. 
 
Prečna sila: 
V prvem delu gredi (od ležaja A do zobnika) prečno silo izračunamo po enačbi (3.49). 
𝑇𝑧,1 = −𝐹𝐴𝑧 (3.49) 
 
V drugem delu gredi (od zobnika do ležaja B) prečno silo izračunamo po enačbi (3.50). 
𝑇𝑧,2 = −𝐹𝐴𝑧 + 𝐹𝑟2 (3.50) 
 
Upogibni moment: 
Na mestu zobnika upogibni moment izračunamo po enačbi (3.51). 





Na podlagi Pitagorovega izreka po enačbi (3.52) izračunamo skupni upogibni moment v 







 Preliminarna določitev premera gredi 3.6.2.
Preliminarno določitev premera gredi opravimo po delu Karla Heinz Deckerja [13], kjer 
bomo premer gredi preračunali glede na vzvojne in upogibne napetosti. 
 
 Glede na vzvojne napetosti: 
Po enačbi (3.53) izračunamo minimalen premer gredi za prenašanje torzijskega momenta 









kjer je τtdop vzvojna dopustna napetost, ki jo povzamemo iz tabele [15] o trdnostnih 
lastnostih  gredi za jeklo za poboljšanje 34CrMo4. Vrednost vzvojne dopustne napetosti  
τtdop = 44 MPa. 
 
 Glede na upogibne napetosti: 
Po enačbi (3.54) izračunamo minimalen premer gredi za prenašanje maksimalnega 









kjer je σfdop upogibna dopustna napetost, ki jo povzamemo iz tabele [15] o trdnostnih 
lastnosti  gredi za jeklo za poboljšanje 34CrMo4. Vrednost upogibne dopustne napetosti 




 Deformacije gredi 3.6.3.
Ker je gred precej dolga, je potrebno preračunati upogibne in torzijske deformacije ter jih 
primerjati z dopustnimi vrednostmi. Deformacije morajo biti manjše od dopustnih, saj 
lahko v nasprotnem primeru pride do obrabe oziroma odpovedi nekaterih strojnih 
komponent zaradi spremembe lege tečajev v ležajih, vprijemnih razmer zobnikov itd. 
Izračun deformacij gredi opravimo po literaturi [14]. 
 
 
3.6.3.1. Upogibne deformacije gredi 
Zaradi obremenjenosti gredi v dveh ravninah bomo povese in nagibe posameznih ravnin 
sešteli po principu Pitagorovega izreka v prostorske deformacije. Dejanski poves v 
določeni točki v posamezni ravnini, ki je posledica posameznih sil (maksimalna sila na 
kolo Fkmax, obodna sila Ft2 in radialna sila Fr2) pa bomo določili po principu superpozicije. 
Maksimalen skupen poves nastopi na sredini gredi, temu primerno so nastavljene tudi 
sledeče enačbe za izračun upogiba in zasuka, ki pa so izpeljane iz diferencialne enačbe 
upogibnice, enačbe (3.55), kjer je Mf(x) upogibni moment, I(x) vztrajnostni moment v 




















Upogibne deformacije v ravnini x-y 
 
 Upogibne deformacije zaradi desne sile na kolo Fkmax. 





Slika 3.15: Poves gredi zaradi desne sile na kolo v ravnini x-y. 
 
Poves fya izračunamo po enačbi (3.57). 
𝑓𝑦𝑎 = 
𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑙𝑜 ∙ 𝑙𝑗
2

















Nagib tanαyAa v ležaju A izračunamo po enačbi (3.58).  
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴𝑎 = 
𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑙𝑗 ∙ 𝑙𝑜




Nagib tanαyBa v ležaju B izračunamo po enačbi (3.59). 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵𝑎 = 
𝐹𝑘𝑚𝑎𝑥 ∙ 𝑙𝑗 ∙ 𝑙𝑜











Slika 3.16: Poves gredi zaradi leve sile na kolo v ravnini x-y. 
Usmerjenost in velikost leve sile na kolo sta enaki desni sili na kolo, zato lahko 
predpišemo, da je poves fyb enak povesu fya, nagib v podpori A tanαyAb  enak nagibu tanαyBa 
in nagib v podpori B tanαyBb enak nagibu tanαyAa. 
 
 Upogibne deformacije zaradi obodne sile zobnika Ft2. 
 
Slika 3.17: Poves gredi zaradi obodne sile zobnika v ravnini x-y. 
 

































Nagib tanαyAc v ležaju A izračunamo po enačbi (3.61). 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴𝑐 = 
𝐹𝑡2 ∙ 𝑙𝑧 ∙ (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧) ∙ (𝑙𝑗 + (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧))






Nagib tanαyBc v ležaju B izračunamo po enačbi (3.62). 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵𝑐 = 
𝐹𝑡2 ∙ 𝑙𝑧 ∙ (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧) ∙ (𝑙𝑗 + 𝑙𝑧)




Dejanski poves fy izračunamo po enačbi (3.63). 
𝑓𝑦 = 𝑓𝑦𝑎 + 𝑓𝑦𝑏 + 𝑓𝑦𝑐 (3.63) 
 
Skupen nagib v podpori A izračunamo po enačbi (3.64). 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴 = 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴𝑎 + 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴𝑏 + 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴𝑐  (3.64) 
 
Skupen nagib v podpori B izračunamo po enačbi (3.65). 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵 = 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵𝑎 + 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵𝑏 + 𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵𝑐 (3.65) 
 
 
Upogibne deformacije v ravnini x-z 
 




Slika 3.18: Poves gredi zaradi radialne sile zobnika v ravnini x-z. 
 




































Nagib tanαzA. v ležaju A izračunamo po enačbi (3.67). 
𝑡𝑎𝑛𝑧𝐴 = 
𝐹𝑟2 ∙ 𝑙𝑧 ∙ (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧) ∙ (𝑙𝑗 + (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧))




Nagib tanαzB. v ležaju B izračunamo po enačbi (3.68). 
𝑡𝑎𝑛𝑧𝐵 = 
𝐹𝑟2 ∙ 𝐿𝑧 ∙ (𝑙𝑗 − 𝑙𝑧) ∙ (𝑙𝑗 + 𝑙𝑧)





3.6.3.2. Prostorske upogibne deformacije gredi 




















3.6.3.3. Torzijske deformacije 
Gred se zaradi prenašanja vrtilnega momenta Mt2 torzijsko deformira, posledica tega je 
zasuk gredi, ki je definiran z enačbo (3.72). Kontrolirali bomo zasuk od zobnika pa do 
desnega kolesa, saj je dolžina gredi daljša kot od zobnika do levega kolesa, posledično pa 










G je strižni modul, ki za jeklo za poboljšanje 34CrMo znaša 83000 MPa, It pa je polarni 








Ker se premer gredi med elementoma, ki prenašata vrtilni moment, spreminja (to sta 
zobnik in kolo), določimo zasuk gredi s superpozicijo parcialnih zasukov, kot je prikazano 













pri čemer sta lm in ln dolžine gredi pri posameznih premerih gredi, Ita in Itb pa sta polarna 
vztrajnostna momenta v posameznih premerih gredi. 
 
 
3.6.3.4. Dopustne deformacije 






 Dopustni nagib ležajev tanαdop je podan v katalogu ležajev SKF [17] v vrednosti 
αdop = 2 °. 
 Dopustni zasuk izračunamo po enačbi (3.76). 
𝜑𝑑𝑜𝑝 = 4 ∙ 10
−3 ∙ (𝑙𝑚 + 𝑙𝑛) ∙ 10
−3  (3.76) 
 
 
 Kontrola gredi v kritičnih prerezih 3.6.4.
Kontrolo gredi v kritičnih prerezih bomo opravili po literaturi [14]. 
Kritični prerezi so mesta na gredi, kjer se zaradi zareznih učinkov povečajo napetosti, ki jih 
upoštevamo s koeficientom zareznega učinka. Kontrolirali bomo dva kritična prereza, in 
sicer prehod na gredi na mestu zobnika in prehod na gredi na mestu ležaja. Izvedli bomo 
kontrolo upogibnih in vzvojnih napetosti, ki jih bomo sešteli v primerjalno napetost, to pa 




3.6.4.1. Kontrola upogibnih napetosti 
Upogibne napetosti v kritičnem prerezu gredi izračunamo po enačbi (3.77): 






pri čemer je Mf(x) upogibni moment, ki se pojavi v posameznem kritičnem prerezu na gredi, 
kf  pa je koeficient zareznega učinka pri upogibu in ga izračunamo po enačbi (3.78): 
𝛽𝑘𝑓 = 1 + 𝜁𝑘 ∙ (𝛼𝑘𝑓 − 1) (3.78) 
 
kjer je: 
 kf  koeficient oblike zareze za upogibno obremenitev, ki ga odčitamo iz diagrama 
[14] glede na radij zareze in premer gredi, 
 k koeficient občutljivosti materiala na zareze, ki ga odčitamo iz diagrama [14] 
glede na natezno trdnost σm, mejo tečenja Rp0,2 materiala gredi, ki jo odčitamo iz 
tabele [15], in radij zareze. Vrednost natezne trdnosti ϭm = 950 MPa in vrednost 
meje tečenja Rp0,2 = 730 MPa.  
 
 
3.6.4.2. Kontrola torzijske napetosti 
Torzijske napetosti v kritičnem prerezu gredi izračunamo po enačbi (3.79): 






kjer je kt koeficient zareznega učinka pri torziji in ga izračunamo po enačbi (3.80): 
𝛽𝑘𝑡 = 1 + 𝜁𝑘 ∙ (𝛼𝑘𝑡 − 1) (3.80) 
 
pri čemer je kt  koeficient oblike zareze za torzijsko obremenitev, ki ga odčitamo iz 
diagrama [14] glede na radij zareze in premere gredi.  
 
 
3.6.4.3. Primerjalna napetost 
Primerjalno napetost σp izračunamo po enačbi (3.81): 
𝜎𝑝 = √𝜎𝑓𝑚𝑎𝑥















Pri čemer je σDf 
R=-1
  upogibna trajna dinamična trdnost za izmenično obremenitev, τDt
 R=0
  
pa torzijska trajna dinamična trdnost za utripno obremenitev. Obe trajni dinamični trdnosti 
odčitamo iz Smithovega diagrama [16] za jeklo za poboljšanje 34 CrMo4. Vrednost σDf
 R=-1
  
= 450 MPa in vrednost τDt
 R=0
 = 420 MPa.  
 
 
3.6.4.4. Dopustna napetost 
Dopustno napetost izračunamo po enačbi (3.83): 
𝜎𝑑𝑜𝑝 =
𝜎𝐷𝑓






 b1 koeficient velikosti prereza, ki ga odčitamo iz tabele [14] glede na 
premer gredi. Vrednost koeficienta b1 = 0,7, 
 b2 koeficient hrapavosti površine, ki ga odčitamo glede na natezno trdnost 
materiala gredi Rm in višino neravnin Rzmax, ki jo izberemo v vrednosti 10 
m, kar pomeni, da hrapavost lahko dosežemo s finim struženjem. Vrednost 
koeficienta b2 = 0,79, 
 σDf
R=0
 upogibna trajna dinamična trdnost za utripno obremenitev in jo 
odčitamo iz Smithovega diagrama [16] za jeklo za poboljšanje 34 CrMo4. 
Vrednost σDf  = 700 MPa,
 




3.7. Vrednotenje ležajev 
Kotalne ležaje vrednotimo na statično nosilnost, ki je definirana kot obremenitev ležaja, ki 
povzroči plastično deformacijo 10
-4
 premera kotalnega elementa, in dinamično nosilnost, 
ki je definirana kot obremenitev, ki jo ležaj zdrži najmanj 10
6
 vrtljajev. Nosilnosti so 
podane na podlagi preizkušanja. Vrednotenje ležajev smo opravili po literaturi [14]. Iz 
spletnega kataloga ležajev SKF [17] glede na premer gredi izberemo sodčkasti ležaj tipa 
23032-2CS5K/VT143 + H 3032 E, katerega lastnosti so prikazane v Preglednici 3.4. 
 
Preglednica 3.4: Lastnosti ležaja. 
notranji premer  140 mm 
zunanji premer   240 mm 
statična nosilnost C0 880 kN 
dinamična nosilnost C  615 kN 
statični faktor aksialne obremenitve Y0 3,2 
dinamični faktor aksialne obremenitve Y1 3,4 
 
 
 Obremenitve ležajev 3.7.1.
 Radialne obremenitve: 
Glede na reakcije v podporah (ležajih) lahko izračunamo radialno obremenitev po principu 






 Aksialne obremenitve: 
Aksialno silo na ležaj ocenimo v vrednosti 10 % maksimalne obremenitve vozička, ki se 
pojavi pri nakladanju in razkladanju tovora in je enaka za oba ležaja. Izračunamo jo po 
enačbi (3.85).  
𝐹𝑎𝑘𝑠𝐴 = 𝐹𝑎𝑘𝑠𝐵 =








 Vrednotenje ležajev na statično nosilnost 3.7.2.









 C0 statična nosilnost ležaja, podana v katalogu ležajev SKF [17],  
 s0min priporočena statična varnost, ki jo za sodčkaste ležaje ob sunkovitih 
obremenitvah odčitamo iz tabele [14]. Vrednost s0min = 2, 
 P0 statična ekvivalentna obremenitev ležaja, ki jo izračunamo po enačbi (3.87). 
𝑃0 = 𝐹𝑟 + 𝑌0 ∙ 𝐹𝑎𝑘𝑠𝐴 (3.87) 
 
 Doba trajanja ležajev 3.7.3.
Doba trajanja ležaja je podana za skupino ležajev kot število vrtljajev, ki jih doseže ali 









 C dinamična nosilnost ležaja, podana v katalogu ležajev SKF [17],  
 eksponent p je podan za sodčkaste ležaje v vrednosti 10/3,  
 P pa je dinamična ekvivalentna obremenitev ležaja, ki jo izračunamo po enačbi 
(3.89). 
𝑃 = 𝐹𝑟 + 𝑌1 ∙ 𝐹𝑎𝑘𝑠𝐴 (3.89) 
 
Vrednosti radialnih in aksialnih sil so enake kot pri vrednotenju ležajev na statično 
nosilnost.  
 














4. Rezultati in diskusija 
4.1. Rezultati numeričnih preračunov 
 Rezultati numeričnega preračuna pri obremenitvi 4.1.1.
celotne površine malega vozička 
Na Sliki 4.1 vidimo potek napetosti, ki se pojavijo pri obremenitvi malega vozička po 
celotni zgornji površini. Maksimalna napetost se pojavi na steni jeklenega profila IPE300, 
in sicer na mestu podpor, ter znaša 80,28 MPa. Napetost tečenja materiala znaša 345 MPa, 
dopustna napetost pa 230 MPa. Ogrodje malega vozička zdrži napetosti, ki so posledica 
obremenitve po celotni površini, saj so dejanske napetosti manjše od dopustnih napetosti. 
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Slika 4.1: Misesove napetosti pri obremenitvi malega vozička po celotni zgornji površini: zgornja 
stran (levo zgoraj), spodnja stran (desno zgoraj), maksimalna napetost (spodaj).  
 
Na Sliki 4.2 vidimo pomike, ki se pojavijo pri obremenitvi celotnega vozička. Maksimalni 
pomik znaša 0,39 mm in se pojavi na bočni strani jeklenega profila C300. Pomik se proti 




Slika 4.2: Pomiki pri obremenitvi po celotni zgornji površini malega vozička. 
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 Rezultati numeričnega preračuna pri ekscentrični 4.1.2.
obremenitvi malega vozička 
Na Sliki 4.3 vidimo potek napetosti, ki se pojavijo pri ekscentrični obremenitvi zgornje 
površine malega vozička. Maksimalna napetost se pojavi na steni jeklenega profila 
IPE300, in sicer na mestu podpor, ter znaša 193,2 MPa. Napetost tečenja materiala znaša 
345 MPa dopustna napetost pa 230 MPa. Ogrodje malega vozička zdrži napetosti, ki so 






Slika 4.3: : Misesove napetosti pri ekscentrični obremenitvi malega vozička: zgornja stran (levo 
zgoraj), spodnja stran (desno zgoraj), maksimalna napetost (spodaj). 
 
Na Sliki 4.4 vidimo pomike, ki se pojavijo pri ekscentrični obremenitvi zgornje površine 
malega vozička. Maksimalni pomik znaša 0,88 mm in se pojavi na vogalu bočnega in 
vzdolžnega jeklenega profila C300. Pomik se proti sredini vozička zmanjšuje.  
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Slika 4.4: Pomiki pri ekscentrični obremenitvi vozička.  
 
Napetosti in pomiki so pri ekscentrični obremenitvi malega vozička skoraj za 2,5 krat večji 
kot pri obremenitvi celotne površine malega vozička, kar je logično, saj se isto breme (30 
ton) porazdeli na 30 % manjšo površino. 
 
Napetosti in pomiki pri ekscentrični obremenitvi in obremenitvi celotne površine malega 




4.2. Rezultati obremenitve koles 
V enačbo (3.1) in enačbo (3.2) vstavimo številske vrednosti za izračun maksimalnega in 





∙ 1,3 ∙ 1,25 +
3000 ∙ 9,81
4






∙ 1,05 = 7,7 kN 
(4.2) 
 
V enačbo (3.4) vstavimo številske vrednosti za izračun koristne širine tirnice. 
𝑏𝑡𝑘 = 67 −
4
3
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∙ 303,1 ∙ 103 = 150,6 kN 
(4.4) 
 
Maksimalno breme na kolo ne presega preliminarne nosilnosti kolesa, kar v grobem 
pomeni, da smo izbrali ustrezno kolo. 
 
V enačbo (3.6) vstavimo številske vrednosti za izračun srednje statične sile na kolo. 
Srednja statična sila na kolo je enaka srednji dinamični sili na kolo. 
𝐹𝑘𝑆𝑠 =
2 ∙ 127,3 ∙ 103 + 7,7 ∙ 103
3
=  87,4 kN 
(4.5) 
 
V enačbo (3.5) vstavimo številske vrednosti za izračun statične obremenitve kolesa. 
𝑝𝑘𝑆 = 
87,4 ∙ 103
49,7 ∙ 600 ∙ 1,2 ∙ 1,15
= 1,62 MPa 
(4.6) 
 










V enačbo (3.7) vstavimo številske vrednosti za izračun statične obremenitve kolesa. 
𝑝𝑘𝐷 = 
87,4 ∙ 103
49,7 ∙ 600 ∙ 1,09 ∙ 0,8
= 3,36 MPa 
(4.8) 
 
Iz Preglednice 3.3 [6] razberemo, da bo dinamičnim obremenitvam zadostovalo že jeklo z 
natezno trdnostjo σMk = 500 MPa. Material smo izbrali glede na dinamične obremenitve, in 
sicer zato, ker so večje od statičnih.  
 
 
4.3. Rezultati obremenitve tirnice 
V enačbo (3.10) vstavimo številske vrednosti za izračun polovice širine kontaktne cone 
med kolesom in tirnico. 
𝑏𝑐 = 
√
4 ∙ 127,3 ∙ 103 ∙
600
2
𝜋 ∙ 109872 ∙ 49,7
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V enačbo (3.9) vstavimo številske vrednosti za izračun maksimalnega Hertzovega tlaka. 
𝑝𝐻 = 
2 ∙ 127,3 ∙ 103
𝜋 ∙ 49,7 ∙ 2,98
= 547 MPa 
(4.10) 
 
Iz Slike 3.9 [9] odčitamo dopustno tlačno napetost pH,dop v vrednosti 930 MPa. 




4.4. Rezultati dimenzioniranja elektromotornega gonila 
 Moč za ustaljeno vožnjo. 
 
V enačbo (3.12) vstavimo številske vrednosti za izračun sile upora pri ustaljeni vožnji. 
𝐹𝑣 =






+ 1) ∙ 1 =  4193 N 
(4.11) 
 
V enačbo (3.13) vstavimo številske vrednosti za izračun mehanskega izkoristka. 
𝜂 = 0,998 ∙ 0,97 =  0,895 (4.12) 
 







=  2342 W 
(4.13) 
 
 Moč za pospeševanje. 
 
 














 Maksimalen navor. 
V enačbo (3.17) vstavimo številske vrednosti za izračun sile upora pospeševanja vozička. 
𝐹𝑝𝑜 =
(6000 + 50000) ∙ 0,5
6
=  4667 N 
(4.15) 
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V enačbo (3.16) vstavimo številske vrednosti za izračun faktorja razmerja sile upora pri 







V enačbo (3.15) vstavimo številske vrednosti za izračun navora pospeševanja mas, ki se 
gibljejo translatorno. 
𝑀𝑡𝑝,𝑡 = 1528 ∙ 1,11 = 1696 Nm (4.17) 
 
V enačbo (3.18) vstavimo številske vrednosti za izračun navora pospeševanja mas, ki 
rotirajo.  
𝑀𝑡,𝑝𝑟 = (0,994 + 0,072) ∙
15,5 ∙ 2 ∙ 𝜋
1 ∙ 60
+ (0,45 + 8 ∙ 2,57 + 3 ∙ 0,43) ∙
15,9 ∙ 2 ∙ 𝜋
1 ∙ 60
= 38,9 Nm 
(4.18) 
 
V enačbo (3.19) vstavimo številske vrednosti za izračun maksimalnega navora 
elektromotornega gonila. 
𝑀𝑡𝑚𝑎𝑥 = 1528 + 1696 + 38,9 = 3263 Nm (4.19) 
 
 Čas ustavljanja vozička. 
 
V enačbo (3.20) vstavimo številske vrednosti za izračun časa ustavljanja vozička. 
𝑡𝑧 =
2 ∙ 0,5
2 ∙ 9,81 ∙ 0,0282
= 1,8 s 
(4.20) 
 
Predvidevamo, da bo voziček po opravljeni poti v eno smer takoj opravil še pot nazaj in ta 
korak ponovil večkrat, zato iz spletnega kataloga Lenze [12] izberemo elektromotorno 
gonilo tipa P90/L4 g500H850-3 moči za eno stopnjo višje od moči za ustaljeno vožnjo 
vozička. Podatki elektromotornega gonila so podani v Preglednici 4.1 
Preglednica 4.1: Podatki elektromotornega gonila.  
Moč gonila Pn 2,6 kW 
Navor gonila Mtn 1528 Nm 
Vrtljaji nel 15,5 vrt/min 
Prestavno razmerje in 164,29 
Maksimalen navor Mtmax 5000 Nm 
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Maksimalni navor elektromotornega gonila, podan iz kataloga, presega maksimalni navor 
elektromotornega gonila, ki ga voziček potrebuje za pospeševanje in vožnjo. Čas 
pospeševanja vozička znaša šest sekund, kar ne presega devet sekund, to pomeni, da se 
elektromotorno gonilo ne bo pregrevalo. Moč gonila je večja od moči za ustaljeno vožnjo 
vozička in od moči za pospeševanja vozička. Glede na gornje trditve lahko sklepamo, da je 
elektromotorno gonilo primerno dimenzionirano. Izbrano elektromotorno gonilo ima 




4.5. Dimenzije in sile zobniške dvojice 
V enačbe iz poglavja 3.5.1 vstavimo številčne vrednosti. Rezultati so prikazani v 
Preglednici 4.2. 
Preglednica 4.2: Prikaz rezultatov dimenzij zobniške dvojice. 
 Gonilni zobnik Gnani zobnik 
Premer kinematskega kroga d 216 mm 210 mm 
Premer temenskega kroga da 228 mm 222 mm 
Premer korenskega kroga 
zobnika df 
201 mm 195 mm 
Širina zobnika bz 90 mm 
Medosna razdalja a 213 mm 
Prestavno razmerje i 0,972 
 
 
V enačbo (3.29) vstavimo številske vrednosti za izračun vrtilnega momenta gnane gredi. 
𝑀𝑡2 = 0,972 ∙ 3263 = 3172 Nm (4.21) 
 
V enačbo (3.28) vstavimo številske vrednosti za izračun obodne sile na gnanem zobniku. 
𝐹𝑡2 =
2 ∙ 3172 ∙ 103
210
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V enačbo (3.30) vstavimo številske vrednosti za izračun radialne sile na gnanem zobniku. 
𝐹𝑟2 = 21010 ∙ tan(20) = 11 kN (4.23) 
 
 
4.6. Rezultati dimenzioniranja gredi 
 Izračun reakcij v podporah 4.6.1.
 V ravnini x-y. 
V enačbo (3.39) vstavimo številske vrednosti za izračun reakcije v podpori A. 
𝐹𝐴𝑦 =
127,3 ∙ 103 ∙ (1530 − 184) + 30,2 ∙ 103 ∙ (1162 − 200) − 127,3 ∙ 103 ∙ 184
1162
= 152,3 kN 
(4.24) 
 
V enačbo (3.38) vstavimo številske vrednosti za izračun reakcije v podpori B. 
𝐹𝐵𝑦 = 30,2 ∙ 10
3 + 2 ∙ 127,3 ∙ 103 − 152,3 ∙ 103 = 132,5 kN (4.25) 
 
 V ravnini x-z. 
V enačbo (3.46) vstavimo številske vrednosti za izračun reakcije v podpori A. 
𝐹𝐴𝑧 =
11 ∙ 103  ∙ (1162 − 200)
1162
= 9110 N 
(4.26) 
 
V enačbo (3.48) vstavimo številske vrednosti za izračun reakcije v podpori B. 
𝐹𝐵𝑧 = 11 ∙ 10
3 − 9110 = 1890 N (4.27) 
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 Rezultati notranjih obremenitev v gredi 4.6.2.
 V ravnini x-y. 
Rezultati enačb za izračun notranjih veličin, definiranih po enačbah v poglavju 3.6.1.1, so 
prikazani na Sliki 4.5. 
 
 
Slika 4.5: NTM-diagram v ravnini x-y. 
Največja prečna sila se pojavi na obeh prevesnih poljih gredi (med kolesom in ležajem A 
ter med kolesom in ležajem B) v vrednosti 127,3 kN. Največji upogibni moment se pojavi 
na mestu ležaja A in B v vrednosti 23,42 kNm. Vrtilni moment je konstanten po celotni 
dolžini gredi in znaša 3172 Nm. 
 
 V ravnini x-z. 
Rezultati enačb za izračun notranjih veličin, definiranih po enačbah v poglavju 3.6.1.2, so 
prikazani na Sliki 4.6. 
 




Slika 4.6: NTM-diagram v ravnini x-z. 
Največja prečna sila je med ležajem A in zobnikom v vrednosti −9110 N. Največji 
upogibni moment se pojavi na mestu zobnika Mfy,max = −1,82 kNm. Vrtilni moment je 
konstanten po celotni dolžini gredi in znaša Mt2 = 3172 Nm. 
 
 
V enačbo (3.52) vstavimo številske vrednosti za izračun skupnega upogibnega momenta v 




= 18,5 kNm (4.28) 
 
Največji upogibni moment je kljub temu na mestu ležaja A in B. 
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 Rezultati določevanja preliminarnih premerov gredi 4.6.3.
V enačbo (3.53) vstavimo številske vrednosti za izračun minimalnega premera gredi, ki 





= 71,2 mm 
(4.29) 
 
V enačbo (3.54) vstavimo številske vrednosti za izračun minimalnega premera gredi, ki 





= 138,6 mm 
(4.30) 
 
Premer gredi zaokrožimo na dg = 140 mm zaradi standardnih premerov ležajev. 
 
 
 Rezultati deformacij gredi 4.6.4.
4.6.4.1. Rezultati upogibnih deformacij gredi 




= 18,86 ∙ 106 mm4 
(4.31) 
 
V Preglednici 4.3 so prikazani rezultati upogibnih deformacij v ravnini x-y in ravnini x-z, 
ki so dobljeni z vstavljanjem številskih vrednosti v enačbe iz poglavja 3.6.3.1. 
  
Rezultati in diskusija 
51 
Preglednica 4.3: Rezultati deformacij gredi. 
 
 
V enačbo (3.63) vstavimo številske vrednosti za izračun dejanskega povesa fy v ravnini x-y. 
𝑓𝑦 = 0,453 + 0,453 + 0,124 = 1,03 mm (4.32) 
 
V enačbo (3.64) vstavimo številske vrednosti za izračun skupnega nagiba na mestu ležaja 
A v ravnini x-y. 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐴 = 0,0012 + 0,0023 + 0,0004 = 0,0039 (4.33) 
 
V enačbo (3.65) vstavimo številske vrednosti za izračun skupnega nagiba na mestu ležaja 
B v ravnini x-y. 
𝑡𝑎𝑛𝑦𝐵 = 0,0023 + 0,0012 + 0,0003 = 0,0038 (4.34) 
  
V enačbo (3.69) vstavimo številske vrednosti za izračun prostorskega povesa. 
𝑓 = √1,032 + 0,0452 = 1,03 mm (4.35) 
 
V enačbo (3.70) vstavimo številske vrednosti za izračun prostorskega zasuka na mestu 
ležaja A. 
𝑡𝑎𝑛𝐴 = √0,0039




fya 0,499 mm 
tanαyAa 0,0012 
tanαyBa 0,0023 
fyb 0,499 mm 
tanαyAb 0,0023 
tanαyBb 0,0012 




fz 0,045 mm 
tanαzA 0,00017 
tanαzB 0,0001 
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V enačbo (3.71) vstavimo številske vrednosti za izračun prostorskega zasuka na mestu 
ležaja B. 
𝑡𝑎𝑛𝐵 = √0,0038
2 + 0, 0000632 = 0,0038 (4.37) 
 




= 0,51 mm 
(4.38) 
 
Nagiba gredi v ležaju A in v ležaju B znašata 0,19 ° in ne presegata dopustnega nagiba 
αdop = 2 °. Presegata pa vrednosti prostorskega poves gredi glede na dopustne za dvakratno 
vrednost, kar pomeni, da taka gred ne bi bila funkcionalna. V nadaljevanju ponovimo 
preračun povesov za gred premera dgb = 172 mm. S tem smo povečali vztrajnostni moment 





= 42,96 ∙ 106 mm4 
(4.39) 
 
Preglednica 4.4: Rezultati deformacij gredi glede na povečan premer gredi. 
fya 0,22 mm 
fyb 0,22 mm 
fyc 0,05 mm 
fz 0,02 mm 
fy 0,49 mm 
f 0,49 mm 
 
Z novim premerom gredi prostorski poves ne presega dopustnega. Zaradi povečanja 
premera gred preoblikujemo tako, kot je prikazano na Sliki 4.7, pri čemer meri dolžina 





Slika 4.7: Gred s povečanjem sredinskega premera zaradi upogibnih deformacij. 
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4.6.4.2. Rezultati torzijskih deformacij gredi 
V enačbo (3.73) vstavimo številske vrednosti za izračun polarnega vztrajnostnega 




= 3771 ∙ 104 mm4 
(4.40) 
 
V enačbo (3.73) vstavimo številske vrednosti za izračun polarnega vztrajnostnega 




= 8592 ∙ 104 mm4 
(4.41) 
 










) = 5,25 ∙ 10−4 rad 
(4.42) 
 
V enačbo (3.76) vstavimo številske vrednosti za izračun dopustnega zasuka gredi. 
𝜑𝑑𝑜𝑝 = 4 ∙ 10
−3 ∙ (1530 − 184 − 200) ∙ 10−3 =  4,58 ∙ 10−3  rad (4.43) 
 
Torzijske deformacije so pod dopustnimi. Premer gredi bi lahko bil manjši z vidika 




 Rezultati napetosti v kritičnih prerezih 4.6.5.
Na Sliki 4.7 sta vidni dve zaokrožitvi, in sicer na mestu ležaja, kjer je radij zareze ra = 5 
mm, in na mestu zobnika, kjer je radij zareze rb = 8 mm. Na mestu ležaja odčitamo 
vrednost koeficienta oblike zareze za upogibno obremenitev kf = 2,3, vrednost koeficienta 
občutljivosti materiala na zareze ζk = 0,97 in vrednost koeficienta oblike zareze za 
torzijsko obremenitev kt = 1,65. Na mestu zobnika pa odčitamo vrednost koeficienta 
oblike zareze za upogibno obremenitev kf = 1,75, vrednost koeficienta občutljivosti 
materiala na zareze ζk = 0,98 in vrednost koeficienta oblike zareze za torzijsko 
obremenitev kt = 1,4. 
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4.6.5.1. Rezultati upogibnih napetosti v kritičnih prerezih 
 Upogibna napetost na mestu ležaja. 
 
V enačbo (3.78) vstavimo številske vrednosti za izračun koeficienta zareznega učinka pri 
upogibu na mestu ležaja. 
𝛽𝑘𝑓 = 1 + 0,97 ∙ (2,3 − 1) = 2,26 (4.44) 
 
V enačbo (3.77) vstavimo številske vrednosti za izračun upogibne napetosti na mestu 
ležaja, kjer bomo zaradi majhne razlike upogibnih momentov predpostavili, da je upogibni 
moment enak upogibnemu momentu v podpori Mfz,max = 23,42 kNm. 
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑥 =  2,26 ∙
32 ∙ 23,42 ∙ 106
𝜋 ∙ 1403
= 196,5 MPa 
(4.45) 
 
 Upogibna napetost na mestu zobnika. 
 
V enačbo (3.78) vstavimo številske vrednosti za izračun koeficienta zareznega učinka pri 
upogibu na mestu zobnika. 
𝛽𝑘𝑓 = 1 + 0,98 ∙ (1,75 − 1) = 1,74 (4.46) 
 
V enačbo (3.77) vstavimo številske vrednosti za izračun upogibne napetosti na mestu 
zobnika, kjer bomo zaradi majhne razlike upogibnih momentov predpostavili, da je 
upogibni moment enak upogibnemu momentu na sredini zobnika Mf = 18,5 kNm. 
𝜎𝑓𝑚𝑎𝑥 =  1,74 ∙
32 ∙ 18,5 ∙ 106
𝜋 ∙ 1723




4.6.5.2. Torzijske napetosti v kritičnih prerezih 
 Torzijska napetost na mestu ležaja. 
 
V enačbo (3.80) vstavimo številske vrednosti za izračun koeficienta zareznega učinka pri 
torziji na mestu ležaja. 






Rezultati in diskusija 
55 
Torzijske napetosti izračunamo po enačbi (3.79). 
𝜏𝑡𝑚𝑎𝑥 = 1,63 ∙
16 ∙ 3172 ∙ 103
𝜋 ∙ 1453
= 8,64 MPa 
(4.49) 
 
 Torzijska napetost na mestu zobnika. 
 
V enačbo (3.80) vstavimo številske vrednosti za izračun koeficienta zareznega učinka pri 
torziji na mestu zobnika. 
𝛽𝑘𝑡 = 1 + 0,98 ∙ (1,4 − 1) = 1,39 (4.50) 
Torzijske napetosti izračunamo po enačbi (3.79). 
𝜏𝑡𝑚𝑎𝑥 = 1,39 ∙
16 ∙ 3172 ∙ 103
𝜋 ∙ 1723




4.6.5.3. Primerjalna napetost 
V enačbo (3.82) vstavimo številske vrednosti za izračun faktorja načina obremenitve med 







V enačbo (3.81) vstavimo številske vrednosti za izračun primerjalne napetosti na mestu 
ležaja. 
𝜎𝑝 = √184,8
2 + 3 ∙ (1,45 ∙ 8,64)2 = 186 MPa (4.53) 
 
V enačbo (3.81) vstavimo številske vrednosti za izračun primerjalne napetosti na mestu 
zobnika. 
𝜎𝑝 = √64,4
2 + 3 ∙ (1,45 ∙ 4,4)2 = 65,34 MPa (4.54) 
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4.6.5.4. Dopustna napetost 
V enačbo (3.83) vstavimo številske vrednosti za izračun dopustne napetosti. 
𝜎𝑑𝑜𝑝 =
700 ∙ 0,7 ∙ 0,79
1,5
= 258 MPa 
(4.55) 
Primerjalna napetost na mestu ležaja in na mestu zobnika ne presega dopustne vrednosti, 
kar pomeni, da tudi v kritičnih prerezih ne bo prišlo do porušitve gredi ali zmanjšanju 
njene funkcionalnosti. 
 
Zaradi kriterija obratovanja zobnika mora biti gred toga, posledično je zelo debela in težka, 
kar v trdnostnem smislu ni potrebe; to je vidno v rezultatih primerjalne in dopustne 
napetosti. Razmisliti velja o dveh gonilih, ki bi poganjali vsako svoje kolo preko zobnika 
na kolesu.  
 
 
4.7. Rezultati vrednotenja ležajev 
V enačbo (3.84) vstavimo številske vrednosti za izračun radialne obremenitve v ležaju A in 
ležaju B. 
 
 ležaj A: 
𝐹𝑟𝐴 = √(152,3 ∙ 10
3)2 + 91102
2
=  152,5 ∙ 103 N (4.56) 
 
 ležaj B: 
𝐹𝑟𝐵 = √(132,5 ∙ 10
3)2 + 18902
2
=  132,5 ∙ 103 N (4.57) 
 
V enačbo (3.85) vstavimo številske vrednosti za izračun aksialne obremenitve v ležajih.  
𝐹𝑎𝑘𝑠𝐴 = 𝐹𝑎𝑘𝑠𝐵 =
(50000 + 6000) ∙ 9,81
10
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 Rezultati statične varnosti ležaja 4.7.1.
V enačbo (3.87) vstavimo številske vrednosti za izračun statične ekvivalentne obremenitve 
za ležaj A in ležaj B: 
 
 za ležaj A, 
𝑃0𝐴 = 152,5 ∙ 10
3 + 3,2 ∙ 51,99 ∙ 103 = 318,7 kN (4.59) 
 
 za ležaj B. 
𝑃0𝐵 =  132,5 ∙ 10
3 + 3,2 ∙ 51,99 ∙ 103 = 298,8 kN (4.60) 
 
V enačbo (3.86) vstavimo številske vrednosti za izračun statične varnosti za ležaj A in 
ležaj B: 
 














Statična varnost tako za ležaj A kot za ležaj B presega minimalno statično varnost, katere 
vrednost je 2. To pomeni, da so ležaji z vidika statične nosilnosti ustrezni. 
 
 
 Rezultati imenske dobe trajanja ležaja 4.7.2.
V enačbo (3.89) vstavimo številske vrednosti za izračun dinamične ekvivalentne 
obremenitve za ležaj A in ležaj B: 
 
 za ležaj A, 
𝑃𝐴 = 152,3 ∙ 10
3 + 3,4 ∙ 51,99 ∙ 103 = 329 kN (4.63) 
 
 za ležaj B, 
𝑃𝐵 =  132,5 ∙ 10
3 + 3,4 ∙ 51,99 ∙ 103 = 309,3 kN (4.64) 
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V enačbo (3.88) vstavimo številske vrednosti za izračun imenske dobe trajanja ležaja za 
ležaj A in ležaj B: 
 







∙ 106 = 8,05 ∙ 106 vrt 
(4.65) 
 





= 8438 h 
(4.66) 







∙ 106 = 9,89 ∙ 106 vrt 
(4.67) 
 





= 10367 h 
(4.68) 
 
Ležaj A bi zdržal pri enoizmenskem delu vozička slabih pet let, ležaj B pa slabih šest let. 
Po tem času se na ležajih pojavijo prvi znaki utrujenosti materiala, kar pomeni, da je 
potrebno ležaje zamenjati. Za natančen izračun dobe trajanja ležaja (kar pa ni cilj tega 
diplomskega dela) bi morali upoštevati še obratovalne pogoje, obratovalno temperaturo, 
kvaliteto mazanja in čistočo maziva. 
 
 
4.8. Rezultati vrednotenja zobnika 
Izračun upogibne napetosti v korenu zoba in bočnega tlaka na boku zoba bomo opravili na 
zobniku gnane gredi, saj se ta od gonilnega zobnika razlikuje le po številu zob (gnani 
zobnik ima 35 zob, gonilni pa 36), zato so razlike praktično zanemarljive. 
 Določevanje koeficientov nosilnosti korena zoba 4.8.1.
 Koeficient oblike zoba YFa odčitamo glede na število zob zobnika in profilni 
premik, ki je enak nič. Koeficient upošteva vpliv oblike zoba na upogibno napetost 
v korenu zoba. Vrednost koeficienta YFa = 2,52. 
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 Koeficient zareznega učinka YSa ravno tako odčitamo glede na število zob zobnika 
in za profilni premik, ki je enak nič. Koeficient upošteva zarezni učinek zaradi 
zaokrožitve zoba v korenu. Vrednost koeficienta YSa = 1,72. 
 Koeficient porazdelitve sile v profilni ravnini KFα upošteva neenakomerno 
porazdelitev sile na zobe v profilni ravnini zaradi odstopkov ozobja in deformacij, 














 Glede na rezultat enačbe (4.69) odčitamo koeficient za kaljene zobnike z ravnim 
ozobjem tolerančnega razreda 8. Vrednost koeficienta KFα = 1,1.  
 Korenski koeficient prekritja Yε, izračunamo po enačbi (4.70), 






= 0,64  
(4.70) 






2 − 2 ∙ 𝑎 ∙ 𝑠𝑖𝑛𝛼𝑛




√(228)2 − (201)2 +√(222)2 − (195)2 − 2 ∙ 213 ∙ sin (20°)
2 ∙ 𝜋 ∙ 6 ∙ 𝑐𝑜𝑠(20°)
= 1,92 
 
 Koeficient obratovanja KA upošteva dodatne zunanje dinamične obremenitve 
gonila. Predpostavimo zmerno sunkovite obremenitve, zato je vrednost koeficienta 
KA = 1,1. Koeficient obratovanja je enak tudi pri preračunu bočnega tlaka. 
 Koeficient porazdelitve sile po širini zoba KF upošteva neenakomerno porazdelitev 
sile po širini zoba zaradi odstopka bočnice in deformacij. Odčitamo ga glede na 
razmerje, izračunano po enačbi (4.72), in glede na odstopek bočnice po vtekavanju, 
ki ga izračunamo po enačbi (4.76), 
𝐹𝑡2 ∙ 𝐾𝑉 ∙ 𝐾𝐴
𝑏𝑧
=







 pri čemer je KV dinamični koeficient, ki upošteva notranje dinamične sile, in ga 
izračunamo po enačbi (4.73): 
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 K1 in K2 sta koeficienta za izračun dinamičnega koeficienta Kv. Koeficienta 
odčitamo za tolerančni razred ozobja 8 in ravno ozobje. Vrednost koeficienta K1 = 
24,5 in koeficienta K2 = 0,0193. vz je obodna hitrost zobnika na delilnem krogu in 
jo izračunamo po enačbi (4.74). 




= 0,175 m/s 
(4.74) 
 Odstopek bočnice pred vtekavanjem Fx izračunamo po enačbi (4.75) in je 
definiran kot vsota odstopka bočnice zaradi deformaciji in odstopka bočnice zaradi 
netočnosti izdelave. Pri tem odstopek bočnice zaradi deformacij fshg odčitamo iz 
tabele za srednje toga gonila in širino zobnika 90 mm. Vrednost koeficienta fshg je 
8μm. Odstopek bočnice zaradi netočnosti izdelave fHβ odčitamo iz tabele za širino 
zobnika 90 mm in tolerančni razred 8. Vrednost koeficienta fHβ je 20 μm. 
𝐹𝛽𝑥 = 𝑓𝐻𝛽 + 𝑓𝑠ℎ𝑔 = 20 + 8 = 28 μm (4.75) 
 Odstopek bočnice po vtekavanju Fy izračunamo po enačbi (4.76), kjer je yβ 
vrednost vtekavanja in ga odčitamo iz diagrama glede na odstopek bočnice pred 
vtekavanjem Fx in bočno trajno dinamično trdnost σH,lim. Vrednost koeficienta yβ je 
8 μm. 
𝐹𝛽𝑦 = 𝐹𝛽𝑥 − 𝑦𝛽 = 28 − 8 = 20 μm (4.76) 
 Vrednost koeficienta KFβ = 1,5. 
 Korekcijski faktor napetosti YST povzamemo po navodilih v vrednost  YST = 2. 
 Koeficient dobe trajanja YNT odčitamo iz diagrama glede na material zobnika in 
število ciklov obratovanja, v našem primeru 10
7
. V primeru, da zobniki obratujejo v 
področju časovne trdnosti, upoštevamo povečanje dopustne napetosti v korenu 
zoba. Vrednost koeficienta YNT = 1. 
 Relativni koeficient hrapavosti YRrelT odčitamo glede na hrapavost Rz = 6,3 za jekla 
za poboljšanje. Hrapavost lahko dosežemo s pehanjem. Vrednost koeficienta YRrelT  
= 1,01. 
 Koeficient velikosti prereza Yx odčitamo iz diagrama glede na modul zobnika 
o = 6 mm za indukcijsko kaljena jekla za poboljšanje. Vrednost koeficienta Yx = 1. 
 Koeficient poševnosti zoba Y je za ravno ozobje podan v vrednosti 1. 
 Relativni koeficient občutljivosti na zareze YrelT je pri običajni zaokrožitvi v 
korenu enak 1. 
 Korenska varnost sf znaša 1,4. 
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 Izračun upogibne napetosti v korenu zoba 4.8.2.




∙ 2,52 ∙ 1,72 ∙ 0,64 ∙ 1,00 ∙ (1,1 ∙ 1,5 ∙ 1,1 ∙ 1,00) = 281,6 MPa 
(4.77) 
 
V enačbo (3.32) vstavimo številske vrednosti za izračun dopustne napetosti v korenu zoba. 
𝜎𝑓𝑘𝑑𝑜𝑝 = 
301 ∙ 2 ∙ 1 ∙ 1 ∙ 1,01 ∙ 1
1,4
= 441,2 MPa 
(4.78) 
 
Upogibna napetost v korenu zoba ne presega dopustne, kar pomeni, da je zobnik z vidika 
korenske nosilnosti ustrezen in ne bo prišlo do loma zoba. 
 
 
 Določevanje koeficientov bočne nosilnosti 4.8.3.
 Koeficient oblike zobnega boka ZH izračunamo po enačbi (4.79). Koeficient 
upošteva ukrivljenost bokov zob. 
𝑍𝐻 = √
2






 Koeficient elastičnosti materiala ZE odčitamo iz tabele glede na kombinacijo 
materialov (jeklo−jeklo). Koeficient upošteva vpliv materiala na kotalni tlak. 




 Bočni koeficient prekritja Zε izračunamo po enačbi (4.80). Koeficient upošteva 









 Koeficient poševnosti zoba Z je za ravno ozobje enak 1. 
 Koeficient porazdelitve sile v profilni ravnini KHα pri bočnem tlaku odčitamo na 
enak način kot koeficient porazdelitve sile v profilni ravnini KFα pri korenski 
nosilnosti. Vrednost koeficienta KHα = 1,1. 
 Koeficient porazdelitve sile po širini zoba KH pri bočnem tlaku odčitamo na enak 
način kot koeficient porazdelitve sile po širini zoba KH pri korenski nosilnosti, saj 
so dinamični koeficient KV, odstopek bočnice pred vtekavanjem Fx in odstopek 
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bočnice po vtekavanju Fy enaki kot pri korenski nosilnosti. Vrednost koeficienta 
KH = 1,6. 
 Koeficient dobe trajanja ZNT odčitamo iz  diagrama glede na število ciklov, za jeklo 
za poboljšanje. Koeficient upošteva povečanje dopustnega kotalnega tlaka, če 
zobniki obratujejo v področju časovne trdnosti. Vrednost koeficienta ZNT = 1,4. 
 Koeficient maziva ZL, koeficienta hitrosti ZV in koeficient hrapavosti ZR 
poenostavimo po priporočilih iz predloge. Za tehnologijo obdelave zobnikov se 
odločimo za postopka kotalnega frezanja in pehanja. Zmnožek vseh treh 
koeficientov je podan v vrednosti 0,85. 
 Koeficient para materialov ZW upošteva povečanje bočne trdnosti mehkejšega 
zobnika zaradi glajenja površine. Ker sta zobnika izdelana iz istega materiala, je 
vrednost koeficienta ZW = 1. 
 Koeficient velikosti ZX smo odčitali iz diagrama glede na modul zobnika o = 6 mm, 
za induktivno kaljena jekla za poboljšanje. Vrednost koeficienta ZX = 1. 
 Bočna varnost sH znaša 1,2. 
 
 
 Izračun bočnega tlaka na boku zoba 4.8.4.
V enačbo (3.33) vstavimo številske vrednosti za izračun bočnega tlaka na boku zoba. 






∙ (1,1 ∙ 1,6 ∙ 1,1 ∙ 1) = 983,7 MPa 
(4.81) 
 
V enačbo (3.34) vstavimo številske vrednosti za izračun dopustne napetosti na boku zoba. 
𝜎𝐻𝑑𝑜𝑝 =
1070 ∙ 1,4 ∙ 0,85 ∙ 1 ∙ 1
1,2
= 1061 MPa 
(4.82) 
 









Namen diplomskega dela je bil zasnovati in dimenzionirati vse komponente tirničnega 
motornega vozička. Od prvotne zasnove vozička se je v diplomskem delu predstavljena 
zasnova dokaj spremenila. Prvotno je bil mišljen voziček s štirimi kolesi, kar pa je 
preprečila nosilnost koles, varianta s šestimi kolesi pa ne bi bila primerna zaradi zvitosti 
tirnic in posledično nenaleganja vseh koles, zato smo se odločili za dva vozička, ki sta med 
seboj povezana z dvema členkasto vpetima drogovoma. V okviru diplomskega dela smo 
tudi: 
1) numerično preračunali konstrukcijo malega vozička glede na obremenitev po celotni 
površini in ekscentrično obremenitev ter ugotovili, da napetosti in pomiki ne vodijo k 
porušitvi ali nefunkcionalnosti ogrodja, 
2) glede na radialne obremenitve na kolo izbrali ustrezno standardno kolo, 
3) izračunali napetost v tirnicah in ugotovili, da računske vrednosti ne presegajo 
dopustnih, 
4) dimenzionirali ustrezno elektromotorno gonilo, 
5) izračunali upogibne in torzijske napetosti ter deformacije (poves, nagib, in zasuk) 
gredi. Ugotovili smo, da moramo zaradi povesov premer gredi povečati, kar pa je s 
trdnostnega vidika gredi nepotrebno, 
6) izbrali standardne sodčkaste ležaje ter glede na radialne in aksialne obremenitve 
ležajev ugotovili, da sta ležaj A in ležaj B z vidika statične nosilnosti ustrezna. Glede 
na dinamične obremenitve ležajev smo izračunali dobo trajanja za ležaj A in ležaj B, 
7) izračunali dimenzije in sile na gnani zobnik ter ugotovili, da izračunana upogibna 
napetost v korenu zoba in bočni tlak na boku zoba ne presegata dopustnih vrednosti. 
 
 
Predlogi za nadaljnje delo 
 
Za delo v nadaljnje predlagamo preračun preseka dovodnega kabla elektromotorja in izbiro 
zanj primernega navijalnika, na katerega se bo po potrebi navijal ali z njega odvijal kabel, 
ki bo ležal v  utoru, izdelanem v tleh med tirnicama. Razmisliti bi veljalo tudi o spremembi 
pogona z enega na dve elektromotorni gonili, od katerih bi vsako delovalo na eno 
pogonsko kolo, s čimer bi zmanjšali potrebno debelino pogonske gredi. Potrebno bi bilo 
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izvesti še preračun napetosti v zvarih ogrodja, izdelati tehniško dokumentacijo in na koncu 
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